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Pri načrtovanju navojnih vreten, ki niso namenjena premagovanju velikih bremen, se 
odločamo za kombinacijo materialov polimerne matice in jeklenega vijaka. Zaradi izrazite 
razlike v trdnosti materialov, nam matica predstavlja kritično komponento. Magistrska 
naloga predstavi primerjavo izračuna koncentracij napetosti v kritičnih točkah navoja z 
uporabo analitičnih in numeričnih metod. S primerjavo smo pokazali omejenost uporabe 
analitičnih metod, ki temeljijo na teoriji spenjalnih vijačnih zvez, saj z njimi ne dosežemo 
zadovoljive natančnosti. Z uporabo metode končnih elementov, smo analizirali vpliv 
geometrijskih parametrov navoja na pojav koncentracij napetosti v dveh kritičnih točkah. 
Obravnavali smo več različnih načinov osnega vpetja navojnega vretena ter ocenili njihovo 
ustreznost z vidika pojava koncentracij napetosti. Ugotovljeno je bilo, da je pomik 
zaokrožitve temena navoja vijaka v koren navoja matice najučinkovitejši način 
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In designing lead screws, not intended to carry large loads, is often choice to use a material 
combination of steel screw and polymer nut. Due to significant strength differences, the 
nut is considered as a critical component. The thesis presents a comparison between 
analytical and numerical methods for stress determination in critical points of a thread. 
Comparison has shown accuracy limitations of analytical methods, which are based on 
threaded fasteners theory. With the use of finite element method, we have analyzed the 
influence of thread geometric parameters on stress concentration in two critical points. 
Different boundary conditions on the nut of lead screw, were evaluated from the stress 
concentration point of view. It was concluded that the most effective way for reducing 
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1.1. Ozadje problema 
Navojno vreteno je mehanizem za prenos moči oziroma za pretvorbo rotacijskega gibanja 
v linearno gibanje. Pojavlja se v različnih aplikacijah – dvižni mehanizmi, pozicionirne 
naprave na obdelovalnih strojih in linearni aktuatorji. Sestavljeno je iz dveh ključnih 
komponent, vijaka in matice, ki se gibljeta relativno eden na drugega. Gibanje je drsno. 
Ena komponenta je vpeta v osni smeri in opravlja samo rotacijsko gibanje, kar povzroči 
osni pomik druge komponente, na katero deluje zunanje breme. Od vrste aplikacije je 
odvisno, katero komponento bomo vpeli v osni smeri. Na sliki 1.1 je prikazan dvižni 
mehanizem a) in pozicionirna naprava obdelovalnega stroja b). Pri dvižnem mehanizmu je 
v osni smeri vpeta matica, vijak se pomika v osni smeri. Pri pozicionirni napravi se v osni 




Slika 1.1: Primer uporabe navojnega vretena. a) dvižni mehanizem, b) pozicionirna naprava 




Med pomožne komponente navojnega vretena spadajo še: ohišje in ležaji za vpetje, ter 
elementi za prenos moči od pogona do rotirajoče komponente. Pogon je lahko ročni, kot na 
primer dvigalka za avto, ki jo uporabimo v primeru menjave kolesa. V večini primerov, ko 
je osni pomik elektronsko krmiljen, je pogon elektromotor.  
 
Izbira materiala navojnega vretena je v večji meri pogojena z namenom uporabe in s ceno. 
Namen uporabe nam določa razpon velikosti zunanjega bremena, ki deluje na navojno 
vreteno. V kolikor je to mogoče, se pri izbiri materialov navadno odločimo, da je vijak iz 
trdejšega materiala kot matica. V primeru preobremenitve je matico enostavneje in ceneje 
zamenjati, prav tako pa ima kontakt različnih materialov boljše drsne in obrabne lastnosti. 
 
 
1.2. Cilji naloge 
Navojno vreteno, ki ga obravnavamo v magistrski nalogi, je namenjeno uporabi v linearnih 
aktuatorjih, vgrajenih v vozilih. Funkcije aktuatorjev v vozilih so na primer pomik 
zaklepnega mehanizma, pomik brisalcev, odpiranje loput prezračevanja in pomik ogledal. 
Podobno kot na drugih področjih, trend zniževanja stroškov narekuje uporabo polimernih 
komponent, kjer je to mogoče. Tako je tudi obravnavano navojno vreteno sestavljeno iz 
jeklenega vijaka in polimerne matice, ojačane s steklenimi vlakni. Matica je v aksialni 
smeri vpeta, medtem, ko se vijak giblje v osni smeri in premika zunanje breme. Zaradi 
izrazite razlike v trdnosti materialov, nam matica, s stališča koncentracij napetosti, 
predstavlja kritično komponento.  
 
Cilji naloge so:  
- poiskati mesta koncentracij napetosti, ki lahko privedejo do odpovedi delovanja 
navojnega vretena; 
- raziskati vpliv geometrijskih parametrov navoja na koncentracije napetosti;  
- podati odvisnost med geometrijskimi parametri navoja, obremenitvijo in 
koncentracijami napetosti; 
- raziskati vpliv geometrijskih parametrov s pomočjo empiričnih enačb in numerično 
po metodi končnih elementov. Temu sledi primerjava rezultatov obeh metod;  










2. Teoretične osnove in pregled literature 
2.1. Geometrijske lastnosti 
V uporabi je veliko različnih oblik navojev, vsak tip navoja ima svoje lastnosti, ki 
določajo, za katero aplikacijo so namenjeni. Pri navojnih vretenih so v uporabi tri oblike 





Slika 2.1: Oblike navojev. a) kvadratni navoj, b) trapezni navoj, c) žagasti navoj [1]. 
 
Žagasti navoj pri naši raziskavi ne bo prišel v poštev, saj je namenjen aplikacijam, kjer 
obremenitev deluje samo v eni smeri. Zahteve za obravnavano navojno vreteno so, da 
obremenitev deluje v obeh smereh z enako velikostjo. Zaradi tega, bomo obravnavali samo 
simetrične oblike navojev. Kvadratni in trapezni navoj imata pri medsebojni primerjavi 
določene prednosti in slabosti. 
- prednosti kvadratnih navojev: 
▪ večji izkoristek pretvorbe rotacijskega gibanja v linearno gibanje 
▪ brez radialne komponente sile  
- slabosti kvadratnih navojev: 
▪ zahtevnejši in dražji postopek izdelave 
▪ manjša korenska trdnosti 
▪ večja dovzetnost za napake med obratovanjem zaradi geometrijskih nepravilnosti, 
ki nastanejo pri obrabi 
- prednosti trapeznih navojev: 
▪ enostavnejša in cenejša izdelava 
▪ večja korenska trdnost, saj so pri korenu navoja širši 
▪ možna kompenzacija obrabe z uporabo na polovice deljene prednapete matice  
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Splošno uporabljen kompromis med kvadratnim in trapeznim navojem se imenuje 
modificiran kvadratni navoj. Zaradi rahlega naklona bokov dosežemo enostavnejšo 
izdelavo in možnost uporabe prednapete matice, v kolikor je to potrebno. Z vidika 




2.1.1. Dimenzije in pomen simbolov 
Geometrija izhodiščnega modela je povzeta po profilu trapeznih navojev, določenim s 
standardom DIN 103 (slika 2.2). Za trapezni navoj kot izhodiščni model smo se odločili, 
ker je pogosto uporabljen pri navojnih vretenih. S spreminjanjem naklona bokov in višine 
navoja bomo lahko ugotavljali tudi ustreznost ostalih oblik navojev (modificiran kvadratni, 
ISO trikotni) za aplikacijo navojnega vretena. V nalogi nismo omejeni zgolj na geometrijo 




Slika 2.2: Geometrija trapeznega navoja po DIN 103 [4]. 
Geometrija trapeznega profila navoja je predstavljena z naslednjimi geometrijskimi 
parametri [4], [5].: 
- 𝑑    zunanji premer vijaka 
- 𝑑2    srednji premer navoja vijaka 
- 𝑑3 = 𝑑 − 2 ℎ3    korenski premer navoja vijaka 
- D0    zunanji premer matice 
- 𝐷1 = 𝑑 − 2 𝐻1    temenski premer matice 
- 𝐷2 = 𝑑2 = 𝑑 − 𝐻1    srednji premer matice 
- 𝐷4 = 𝑑 + 2𝑎c    korenski premer matice 
Teoretične osnove in pregled literature 
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- ac    temenski razstop 
- ℎ3 = 𝐻1 + 𝑎c    imenska višina navoja vijaka 




     nosilna višina navoja 
- 𝑅1    zaokrožitev temena navoja 
- 𝑅1    zaokrožitev korena navoja 
- 𝑃    korak navoja, razdalja med dvema sosednjima navojema 
- 𝐿 = 𝑛p 𝑃    vzpon navoja, razdalja ki jo matica opravi v eni rotaciji.  
 V primeru, ko imamo navojno vreteno z enojno vijačnico,  
 je vzpon enak koraku navoja. V primeru, ko je vijačnic več,  
 je vzpon večkratnik koraka navoja 
- 𝑛p    število vijačnic, več kot ene vijačnice se poslužujemo, ko želimo 
 hitrejše privijanje ali odvijanje matice ob nespremenjenem koraku 
 navoja (slika 2.3) 
- 𝜓    kot naklona bokov 





- dpr    premer konca nosilne višine vijaka, v primeru zaokrožitve  




Slika 2.3: Vijak z a) enojno, b) dvojno, in c) trojno vijačnico. 
 
Na sliki 2.2 je označena nosilna višina navoja vijaka v primeru, ko je radij zaokrožitve 
temena navoja R1=0 mm. Takrat se nosilna višina konča z zunanjim premerom vijaka d. V 
primeru, ko temenu navoja vijaka dodamo zaokrožitev (slika 2.4) se njegova nosilna višina 
zmanjša za ΔH1 in se konča na premeru dpr (2.2).  
𝑑pr = 𝑑2 + 𝐻1 − 2 𝑅1 (1 − sin 𝜓) (2.2) 
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Slika 2.4: Nosilna višina navoja vijaka pri zaokrožitvi temena. 
 
 
2.1.2. Sile in momenti 
Vijačnico navoja si lahko predstavljamo kot naklonino, ki jo ovijemo okoli valja. Vijačnico 
enega ovoja, oziroma ene rotacije matice, razgrnemo v ravnino. S tem dobimo klanec z 
naklonom kota vzpona vijačnice λ. Drsenje matice med privijanjem ponazorimo z 
gibanjem klade po klancu navzgor. Višina klanca je enaka vzponu navoja L, njegova 





Sila B predstavlja težo klade in v nadaljevanju velikost bremena, ki ga premaguje navojno 
vreteno. F predstavlja silo, s katero moramo delovati na klado za enakomerno gibanje po 
klancu navzgor. Pri navojnem vretenu je to minimalna potrebna sila pogona. Gibanju 
nasprotuje sila trenja f, ki torej deluje v nasprotni smeri, vzporedno z drsno površino. N 
predstavlja silo podlage oziroma boka navoja. Koeficient trenja med matico in vijakom 




Slika 2.5: Sile pri privijanju matice - kvadratni navoj. 
 
Zapišemo silo trenja (2.3) in ravnotežje sil v x (2.4) in y (2.5) smeri. 
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𝑓 = 𝜇 𝑁 (2.3) 
𝐹 = 𝑁(𝜇 cos 𝜆 + sin 𝜆) (2.4) 
𝑁 =
𝐵
cos 𝜆 − 𝜇 sin 𝜆
 (2.5) 
Vstavimo enačbo (2.5) v enačbo (2.4) in izpostavimo potrebno silo pogona F. 
𝐹 = 𝐵 (
𝜇 cos 𝜆 + sin 𝜆
cos 𝜆 − 𝜇 sin 𝜆
) (2.6) 
Zapišemo še potreben moment pogona za dvigovanje bremena oziroma privijanje matice 
(2.7). Ročica delovanja momenta pogona je enaka polovici razdelnega premera d2, 
premagovati pa mora silo potrebno za vzpenjanje klade po klancu F. 




Za bolj jasno predstavo kot vzpona vijačnice v enačbi (2.6) nadomestimo z vzponom 
navoja iz enačbe (2.1). 
𝐹 = 𝐵 (
𝜇 cos 𝜆 + sin 𝜆
cos 𝜆 − 𝜇 sin 𝜆







cos 𝜆 − 𝜇 
sin 𝜆
cos 𝜆
) = 𝐵 (
𝜇 + tan 𝜆






1 − 𝜇 
𝐿
𝜋 𝑑2
) = 𝐵 (
𝜇 𝜋 𝑑2 + 𝐿
𝜋 𝑑2 − 𝜇 𝐿
) 
(2.8) 
Potrebno silo pogona nato vstavimo v enačbo (2.7) in zapišemo moment pogona, ki je 
izražen z geometrijskimi parametri. 




𝜇 𝜋 𝑑2 + 𝐿
𝜋 𝑑2 − 𝜇 𝐿
) + 𝑀i (2.9) 
V zgornji enačbi člen Mi predstavlja moment, ki ga povzroča trenje v pomožnih 
komponentah za vpetje (npr. v ležajih). Izgube v ležajih in pomožne komponente za vpetje 
niso predmet obravnave, zato ta člen zanemarimo. Enak postopek ponovimo še za 
spuščanje bremena, ko sila pogona F in sila trenja f delujeta v nasprotni smeri. Zapišemo 
moment pogona za spuščanje bremena brez izgub v pomožnih komponentah [1], [3]. 




𝜇 𝜋 𝑑2 − 𝐿








Postopek zapisa ravnotežnih enačb ponovimo tudi za trapezni navoj, pri katerem se sila 
podlage razdeli še na komponente dodatne ravnine zaradi naklona bokov navoja. Dodatna 
ravnina je pod kotom ψ, ki je označen na sliki 2.2. 
 
Slika 2.6: Sile pri privijanju matice - trapezni navoj. 
 
Zapišemo ravnotežje sil v x (2.11) in y (2.12) smeri.  
𝑁 =
𝐹




cos 𝜆 cos 𝜓 − 𝜇 sin 𝜆
 (2.12) 
Združimo enačbi (2.11) in (2.12). Kot vzpona vijačnice nadomestimo z vzponom vijačnice 
iz enačbe (2.1), izpostavimo potrebno silo pogona (2.13) in zapišemo potrebni moment za 
dviganje (2.14) in spuščanje (2.15) bremena [1], [3]. 
𝐹 = 𝐵 (
𝜇 𝜋 𝑑2 + 𝐿 cos 𝜓
𝜋 𝑑2  cos 𝜓 − 𝜇 𝐿
) (2.13) 




𝜇 𝜋 𝑑2 + 𝐿 cos 𝜓
𝜋 𝑑2  cos 𝜓 − 𝜇 𝐿
) (2.14) 




𝜇 𝜋 𝑑2 − 𝐿 cos 𝜓
𝜋 𝑑2  cos 𝜓 + 𝜇 𝐿
) (2.15) 
Odvisnost naraščanja normalne sile na bok navoja (2.12) od geometrijskih parametrov 
lahko ponazorimo grafično, kot razmerje s težo klade B. Na sliki 2.7 graf prikazuje 
naraščanje razmerja v odvisnosti od kota vzpona vijačnice pri posameznem naklonu bokov 
navoja. Uporabljena je bila vrednost dinamičnega koeficienta µ=0,2, ki jo navaja 
proizvajalec DuPont [6] za kontakt jekla in polimernega materiala POM 20 GF. Ta se 
pogosto uporablja za izdelavo matice. Pri ničtem kotu vzpona vijačnice in kvadratnem 
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navoju, je razmerje seveda ena. Normalna sila narašča enakomerno za vse kote naklona 
bokov. Pri kotih naklona bokov med 0° in 15° ne opazimo izrazitega povečanja normalne 
sile, drugače pa je pri kotih med 20° in 30°. Pri 50 % izkoristku pretvorbe rotacijske 
energije v translacijsko so razmerja normalne sile s težo klade za posamezni naklon bokov 
sledeča: 
- 𝜓 = 0° →
𝑁
𝐵
≈ 1,07 kvadratni navoj 
- 𝜓 = 5° →
𝑁
𝐵
≈ 1,08 modificiran kvadratni navoj 








- 𝜓 = 30° →
𝑁
𝐵




Slika 2.7: Odvisnost normalne sile od kota vzpona vijačnice in naklona bokov navoja pri 
koeficientu trenja µ=0,2. 
 
 
2.1.3. Samozapornost in izkoristek 
Po definiciji je vreteno samozaporno, ko osna obremenitev na matico ne povzroči 
rotacijskega gibanja vijaka, ne glede na velikost obremenitve. Velja tudi obratno, da 
aksialna obremenitev vijaka ne povzroči rotacijskega gibanja matice. Zahteva 
obravnavanega navojnega vretena je tudi samozapornost. To pomeni, da mora vijak 
obdržati svojo pozicijo, ko pogon preneha delovati na matico z momentom MtD. 
Samozapornost določa koeficient trenja med vijakom in matico ter geometrijski parametri. 




 cos 𝜓 (2.16) 
Pogoj velja v primeru statične obremenitve. Dinamične obremenitve in vibracije okolice 
lahko povzročijo majhne relativne premike med vijakom in matico, kar lahko privede do 
zdrsa vretena kljub izpolnjevanju pogoja. Na vrednost koeficienta trenja vplivajo številni 
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parametri, zato tudi med življenjsko dobo vretena trenje ni konstantno. V izogib izgubi 
samozapornosti geometrije vretena ne dimenzioniramo na točno določeno vrednost, ampak 
pustimo nekaj manevrskega prostora na račun nižjega izkoristka vretena [2].  
 
Izkoristek vseh sistemov lahko določimo z razmerjem opravljenega dela sistema Wout in 
vloženim delom v sistem Win. Tako je določen tudi izkoristek navojnega vretena, pri čemer 
je φ zasuk matice, Mt pa prenesen moment iz pogona na matico. Zapišemo vloženo delo pri 
enem zasuku matice.  
𝑊in = 𝜑 𝑀𝑡 = 2 𝜋 𝑀𝑡 (2.17) 
Opravljeno delo v enem zasuku matice je enako produktu sile bremena in opravljeni poti 
oziroma vzponu navoja. 
𝑊out = 𝐵 𝐿 (2.18) 
Za prenesen moment uporabimo izpeljavo momenta dviganja bremena (2.14), izraz 








cos 𝜓 − 𝜇 tan 𝜆
cos 𝜓 + 𝜇 cot 𝜆
 (2.19) 
V enačbo izkoristka vretena (2.19) vstavimo pogoj samozapornosti (2.16) [1]. 
𝜂 =
cos 𝜓 − tan 𝜆 cos 𝜓 tan 𝜆








Iz enačbe (2.20) vidimo, da je izkoristek samozapornega vretena lahko največ 50 %. 
 
Graf na sliki 2.8 prikazuje naraščanje izkoristka v odvisnosti od kota vzpona vijačnice za 
posamezen naklon bokov navoja. Zaradi pogoja samozapornosti je na ordinatni osi 
območje grafa prikazano samo do vrednosti 50 % izkoristka. Večje trenje negativno vpliva 
na izkoristek vretena. Pri višjem koeficientu trenja bo vreteno z enakim naklonom bokov 
doseglo izkoristek 50 % pri večjem kotu vzpona vijačnice. Večji kot vzpona vijačnice pa 
rezultira k večji normalni sili (slika 2.7). Za spodnji graf je bila ponovno uporabljena 
vrednost koeficient trenja µ=0,2. Na grafu lahko opazimo, da kot naklona bokov zelo malo 
vpliva na sam izkoristek vretena, še posebno pri naklonih do ψ=15°. Navojna vretena z 
različnimi nakloni bokov dosežejo 50 % izkoristek pri vrednosti kota vzpona vijačnice: 
- 𝜓 = 0° → 𝜆 ≈ 12,4° kvadratni navoj 
- 𝜓 = 5° → 𝜆 ≈ 12,4° modificiran kvadratni navoj 
- 𝜓 = 10° → 𝜆 ≈ 12,6° 
- 𝜓 = 20° → 𝜆 ≈ 13,3° 
- 𝜓 = 30° → 𝜆 ≈ 14,7° ISO trikotni navoj 
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Slika 2.8: Odvisnost izkoristka vretena od kota vzpona vijačnice in naklona bokov navoja pri 
koeficientu trenja µ=0,2. 
 
 
2.2. Določitev kritičnih točk 
Pri načrtovanju strojnih komponent je potrebno predvideti mehanizme obremenjevanja ter 
sklepati, kako in na kakšen način bi strojni element lahko odpovedal. Obravnavano 
navojno vreteno je obremenjeno z osno silo B, ki ima prijemališče na vijaku. Osna sila B se 
porazdeli med navoji v kontaktu tako, da vsak par navojev v stiku prenaša njen delež b. Na 
podlagi napetosti, ki nam definirajo velikost in smer notranjih sil na poljubnem prerezu, 
lahko sklepamo, katera mesta so kritična. Območja z največjimi napetostmi imenujemo 
kritične točke. Te se pojavijo ob (nezveznih) prehodih geometrije in na kontaktnih mestih 
komponent, tj. stiku navoja vijaka z navojem matice. Na sliki 2.9 so prikazane kritične 
točke matice A, B in C s pripadajočimi komponentami napetostnega tenzorja [2]. 
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Slika 2.9: Kritične točke matice. 
 
V kritični točki A se pojavi kontaktni tlak zaradi pritiska boka navoja vijaka na bok navoja 
matice med prenosom obremenitve b.  
V kritični točki B se pojavi večosno napetostno stanje zaradi treh različnih načinov 
obremenitve. Prvi način je obremenitev v osni smeri, ki povzroči natezno ali tlačno 
napetostno stanje. Drugi način obremenitve se pojavi med privijanjem vijaka v matico, 
drsno trenje, ki temu gibanju nasprotuje, pa povzroči torzijsko obremenitev. Tretji način 
obremenitve povzroči strižno napetostno stanje zaradi prenosa obremenitve b preko bokov 
navoja. Največja strižna napetost se pojavi na premeru D4 (slika 2.2) približno na sredini 
širine navoja, ko želi navoj vijaka prestriči navoj matice. Porušitev materiala matice zaradi 
prekomerne strižne napetosti v kritični točki B je posebno značilna za spenjalne vijačne 
zveze. To se zgodi v primeru prekomerne sile prednapetja vijaka [2]. V primerih navojnih 
vreten, ko so osne obremenitve B izrazito manjše, porušitev materiala na tem mestu ni 
pogosta, zato je ne bomo obravnavali.  
 
V kritični točki C se pojavi napetostno stanje primarno zaradi dveh načinov obremenitve. 
Prvi način je obremenitev v osni smeri, ki  povzroči natezno ali tlačno napetostno stanje 
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(enako kot v kritični točki B). Drugi način je upogibna obremenitev zaradi prenosa 
obremenitve b preko bokov navoja [2], [10]. 
 
Kritični točki C in A sta predmet obravnave v nalogi. V poglavjih 2.2.1 in 2.2.2 so 
predstavljeni analitični načini izračuna napetosti. Literatura in opravljene raziskave s 
področja napetosti pri navojnih vretenih so zelo omejene, niso dovolj poglobljene ali pa 
temeljijo zgolj na numeričnih metodah. Zaradi tega smo si pomagali z raziskavami, 
opravljenimi na spenjalnih vijačnih zvezah, saj gre za podoben obremenitveni primer. Pri 
navojnem vretenu osno silo vijaka predstavlja zunanje breme, ki ga premaguje, pri 
spenjalnih zvezah pa je to na primer sila prednapetja. 
 
 
2.2.1. Kritična točka C 
Osna obremenitev vijaka B se prenaša preko njegovega stebla in se porazdeli med 
posameznimi navoji v kontaktu na deleže obremenitve b. Delež osne obremenitve se z 
navoja vijaka prenese na navoj matice. Obremenitev b se zaradi spremembe geometrije 
prenaša naprej preko koncentracij napetosti v korenu navoja matice do podpore v osni 
smeri. Koncentracije napetosti se pojavijo zaradi kombiniranega upogibnega vpliva, ki 
nastane zaradi prenašanja obremenitve preko boka navoja in zaradi osne natezne ali tlačne 
obremenitve (odvisno od vrste podpore). Napetosti, nastale kot posledica obeh 
obremenitvenih vplivov, lahko medsebojno seštevamo oziroma odštevamo, vendar je 




2.2.1.1. Koncentracije napetosti zaradi obremenitve boka 
Z analitičnim izračunom koncentracij napetosti so se najintenzivneje ukvarjali v sredini 
prejšnjega stoletja, ko uporaba končnih elementov in ostalih numeričnih metod ni bila tako 
razširjena. Podatke so pridobivali z eksperimentalnim delom, predvsem z 
obremenjevanjem foto-elastičnega materiala. Potek silnic pri obremenjevanju projekcijskih 
površin (osnih presekov) vijaka in matice iz foto-elastičnega materiala je prikazan na sliki 
2.10. Med prvimi enačbami za določitev koncentracij napetosti v korenu navoja zaradi 
obremenitve boka se je pojavila Lewisova enačba [7]. Enačba je zajemala samo 
koncentracije napetosti nastale zaradi upogibnega vpliva, torej kot da je prijemališče sile, 
ki se prenaša iz boka na bok navoja, na veliki razdalji od korena navoja. Lewisov pristop je 
bil sprejemljivo točen za izračun koncentracij napetosti pri ubiranju zobnikov z majhnimi 
vpadnimi koti (zobje blizu pravokotne oblike). Pri vijačnih zvezah pa zajetje zgolj 
upogibnega vpliva ne privede do točnih rezultatov. Danes edina znana in največkrat 
omenjena nadgradnja je Heywoodova enačba za analitičen izračun koncentracij napetosti, 
nastalih zaradi obremenitve boka navoja [7], [8]. Kot bomo pokazali kasneje, tudi ta 
enačba ne omogoča točnega izračuna za vse oblike navojev. 
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Slika 2.10: Potek silnic pri eksperimentu s foto-elastičnim materialom [9]. 
 
R. B. Heywood [9] je skupaj z raziskovalcema Kelly in Pedeson na podlagi eksperimentov 
obremenjevanja projekcijskih površin vijaka in matice iz foto-elastičnega materiala prišel 
do analitične enačbe (2.21). Za enačbo veljata predpostavki, da je obremenitev točkovna 
in, da se največja napetost pojavi pod kotom 30° glede na začetek boka navoja. V enačbi 
(2.22) člen K predstavlja faktor koncentracij napetosti, ki je odvisen od širine boka navoja 
e in radija zaokrožitve korena R2. Člen M upošteva upogibni vpliv (Lewisov faktor), ki je 
odvisen predvsem od širine boka in razdalje prijemališča sile a, člen L pa zajema vpliv 
razdalje prijemališča sile do mesta, kjer se pojavijo največje napetosti rb. Obremenitev, ki 
deluje na posamezen navoj, se prenaša točkovno oziroma linijsko. Enakomerno je 
razporejena po dolžini obsega π d2. Geometrijske označbe, uporabljene v enačbi (2.21), so 
prikazane na sliki 2.11. 






















Potrjeno je bilo, da Heywoodova enačba omogoča točen izračun koncentracij napetosti za 
Withworthov cevni navoj. Pri ostalih oblikah so odstopanja do več kot 20% v primerjavi z 
numeričnimi rezultati [8]. Enačba bi torej bila primerna za grobo oceno velikosti napetosti, 
ki se pojavijo, za parametrično analizo pa so ta odstopanja prevelika. V poglavju 3.4.1 smo 
preverili, ali enačba omogoča točen izračun napetosti v primeru Withworthovega cevnega 
navoja, v nadaljevanju raziskave pa enačbe nismo uporabljali.  
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Slika 2.11: Heywood-ovi geometrijski parametri [7], [9]. 
 
 
2.2.1.2. Koncentracije napetosti zaradi osne obremenitve 
Osna sila lahko na vijak deluje tlačno ali natezno. Slednji obremenitveni primer pri vijačni 
zvezi povzroči tlačno napetostno stanje v matici. Kot smo omenili, je vsota koncentracij 
napetosti v kritični točki C rezultanta obremenitve boka in osne obremenitve. V primeru 
tlačnega napetostnega stanja v matici osna obremenitev zmanjšuje koncentracije napetosti, 
ki so posledica obremenitve na bok navoja, v vijaku pa natezna osna obremenitev povečuje 
koncentracije napetosti. V primeru spenjalnih vijačnih zvez, ko sta vijak in matica iz 
enakega materiala, je zaradi tega vijak kritični element, ki se bo v primeru obremenitve 
porušil. To je verjetno tudi razlog, da se v večini pregledane literature obravnava vijak in 
ne matica. V primeru obravnavanega navojnega vretena pa zaradi izrazite razlike v trdnosti 
materialov matica vseeno ostaja kritična komponenta [7].  
 
Približno v istem obdobju, ko je Heywood predstavil empirično enačbo (2.21) za določanje 
koncentracij napetosti v korenu navoja zaradi obremenitve boka, je Neuber (tudi s pomočjo 
Heywoodovega dela) predstavil svojo enačbo (2.23). Empirična enačba naj bi omogočala 
izračun koncentracij napetosti v korenu navoja, če vijak ali matico obremenimo samo osno. 
Eksperimenti so temeljili na preučevanju obremenjevanja vzorcev valja z zaporednimi 
zarezami. Neuber je podal naslednjo zvezo med geometrijskimi parametri in faktorjem 
koncentracij napetosti [7]. 
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𝐾t2(θ) = 1 +
(𝐾2 − 1) (1,667 √
𝐷4
2 𝑅2




































Vrednost faktorja koncentracij napetosti Kt2 se spreminja s kotom θ, ki predstavlja kot 
krožnega loka zaokrožitve, merjenim z dna loka. Napetost v zaokrožitvi korena navoja 
zaradi osne sile σa je produkt nominalne napetosti in faktorja koncentracij napetosti. 
Nominalna napetost predstavlja napetost, ki se pojavi, če z enako osno silo delujemo na 
valj enakega premera oziroma kolobar v primeru matice brez zaporednih zarez (navojev). 
Največja vrednost napetosti se pojavi na dnu radija zaokrožitve θ=0° [7]. 






Kasneje je prišlo do večjih neskladij med rezultati pridobljenimi z Neuberjevimi enačbami 
in rezultati drugih avtorjev. Poleg tega analitični rezultati niso bili v skladu z rezultati 
pridobljenimi z numeričnimi metodami. Odločili so se za uporabo enotne največje 
vrednosti faktorja koncentracij napetosti Kt2(0°)=2,5, ki je neodvisna od oblike navoja [8]. 
 
 
2.2.1.3. Rezultanta napetosti 
Ekstrema razporeditve napetosti, ki nastaneta zaradi obremenitve boka in osne 
obremenitve, ne sovpadata. Njuna rezultanta je manjša, kot če bi samo sešteli vrednosti 
posameznega ekstrema. Vrednost rezultante v točki C, ko osna obremenitev deluje 
natezno, izračunamo z enačbo (2.27), v primeru tlačne obremenitve pa je člen σa 
negativnega predznaka. 
𝜎C = 𝜎a +
𝜎s






Pri čemer m predstavlja korekcijski faktor porazdelitve napetosti, ki se ga za simetrični 
trapezni navoj izračuna po enačbi (2.28), za simetrični trikotni navoj pa po enačbi (2.29). 














Osna obremenitev in obremenitev boka povzročita koncentracijo napetosti v točki C (slika 
2.9). Pri tem se v točki C3 in C3' (slika 2.12), ki ležita na dnu radija zaokrožitve, pojavijo 
koncentracije napetosti zaradi osne obremenitve. V točkah C1 in C2, ki ležita približno 30° 
od začetka boka navoja, se pojavita koncentraciji napetosti zaradi obremenitve boka 
navoja. V točki C1 se glede na obremenitev s slike 2.12 pojavi natezna koncentracija 
napetosti, ki je večja od tlačne koncentracije napetosti v točki C2. Primer, ko obremenitev 
navoja b povzroča tlačno napetostno stanje v steblu vijaka ali kolobarju matice, je 
ugodnejši od nateznega, saj tlačna napetost z ekstremom v C3' zmanjšuje natezno napetost 




Slika 2.12: Mesta pojava koncentracij napetosti glede na posamezno obremenitev. 
 
 
2.2.2. Kritična točka A 
2.2.2.1. Razporeditev sile po boku navoja 
V kritični točki A (slika 2.9) se, zaradi prenašanja obremenitve b z boka navoja vijaka na 
bok navoja matice, pojavi kontaktni tlak. Porazdelitev obremenitve b po nosilni višini H1 je 
v direktni korelaciji s porazdelitvijo in velikostjo kontaktnega tlaka. V literaturi nismo 
zasledili nobene teorije, ki bi predvidevala porazdelitev obremenitve, ko sta v stiku navoj 
iz jekla in navoj iz polimernega materiala. Vseeno je vredno omeniti tri različne teorije, ki 
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zadevajo stik navojev iz materialov enake togosti (jekla). Prvo teorijo je predstavil D. G. 
Sopwith [11] Predvideval je točkovno prenašanje obremenitve oziroma dopuščal možnost, 
da se v praksi obremenitev porazdeli v zelo ozkem pasu okoli točke na sredini višine 
navoja – na premeru d2. Višina pasu porazdelitve naj ne bi presegala 10 % celotne nosilne 
višine boka navoja. Sopwith je navoj obravnaval kot kratek in zelo širok nosilec. Širina 
navoja naj bi bila enaka celotni dolžini vijačnice. Slika 2.13 prikazuje navoj matice in 
vijaka pred in med obremenitvijo. Trdil je, da se del boka navoja AO in XO deformira, 
medtem ko del OB in OY ostane ravna linija. Delo ostalih omenjenih raziskovalcev 
(Lewis, Heywood, Nueber) je temeljilo na Sopwithovih ugotovitvah, zato tudi oni 
predpostavljajo točkovno obremenitev boka navoja. R. B. Heywood, na primer, v svojih 
enačbah za izračun koncentracij napetosti v korenu navoja predpostavi točkovno 




Slika 2.13: Deformacija navojev po D. G. Sopwith-u [11]. 
 
Drugo teorijo je predstavil raziskovalec O'Hara. Govori o enakomerni porazdelitvi 
obremenitve po celotni dolžini nosilne višine boka navoja [7]. Njegov predlog sicer ni bil 
blizu realnemu dogajanju, vendar je bil korak naprej proti bolj točnemu matematičnemu 
modelu. Zadnja teorija pa prihaja izpod rok avtorjev tehničnega poročila [7] A. R. Yao in 
J. A. Doran, ki predlagata parabolično porazdelitev obremenitve b po boku navoja. 
Parabolična porazdelitev ima vrh na sredini višine navoja v točki O (slika 2.13), medtem 
ko je zgornjih in spodnjih 30 % nosilne višine obremenitve prostih. Na sliki 2.14 so 
prikazane vse tri omenjene teorije prenosa obremenitve. Kot omenjeno, se teorije nanašajo  
na spenjalne vijačne zveze, ko sta vijak in matica jeklena. V našem primeru lahko 
pričakujemo izrazito manjšo deformacijo navoja vijaka in posledično točko prijemališča 
sile bližje korenu navoja matice. 
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Slika 2.14: Teorije prenosa obremenitve preko boka navoja: a) D. G. Sopwith, b) O' Hara, c) A. R. 
Yao in J. A. Doran [7]. 
 
 
2.3. Zmanjševanje koncentracij napetosti v kritičnih 
točkah 
2.3.1. Optimizacija porazdelitve osne sile po navojih 
Porazdelitev osne obremenitve B po posameznih navojih ter študija parametrov, ki vplivajo 
na ugodnejšo porazdelitev, je bila tema mnogih raziskav. Kljub temu pri pregledu literature 
nismo zasledili nobene študije, ki bi obravnavala porazdelitve osne sile v primeru 
navojnega vretena oziroma v primeru, ko sta vijak in matica iz togostno zelo različnih 
materialov. Ponovno si bomo pomagali z raziskavami, opravljenimi na spenjalnih vijačnih 
zvezah. Rezultati med seboj niso popolnoma primerljivi, vseeno pa je bilo razvidno, kateri 
ukrepi so se izkazali za učinkovite. Splošna groba ocena pri spenjalnih vijačnih zvezah je, 
da najbolj obremenjen navoj nosi do 50 % celotne osne obremenitve (b=B/2), vsak 
naslednji pa 50 % prejšnjega navoja [13]. Zagotovitev enakomernejše porazdelitve osne 
sile po navojih je najučinkovitejša metoda zmanjševanja koncentracij napetosti. Z 
enakomernejšo porazdelitvijo dosežemo razbremenitev najbolj obremenjenega navojnega 
para in s tem zmanjšamo koncentracije napetosti v kritičnih točkah A in C. Spremembe za 
zagotavljanje enakomernejše porazdelitve temeljijo na odsekoma spremenjeni togosti 
vijaka ali matice. Splošen princip je, da na mestih, kjer navoji nosijo večji delež osne 
obremenitve, zmanjšamo togost in tako obremenitev prenesemo na manj obremenjene 
navoje. Zaradi majhne togosti matice je enakomernejša porazdelitev bolj pričakovana kot v 
primeru jeklene matice [12]. Metode spreminjanja togosti lahko razdelimo v dve skupini. 
V prvo skupino sodijo spremembe navojnega dela matice ali vijaka. Tovrstna metoda je 
predstavljena v poglavju 2.3.1.1. V drugo skupino pa sodijo spremembe, ki jih izvedemo 
na ostali nenavojni geometriji, kar lahko vidimo v poglavju 2.3.1.2. Mednje največkrat 





Teoretične osnove in pregled literature 
20 
2.3.1.1. Spremenljiva višina navoja 
Nao-Aki Noda, Y. Xiao in M. Kuhara [15] so analizirali vpliv postopnega zviševanja 
višine navoja vijaka in matice na porazdelitev osne obremenitve. Raziskava je bila 
opravljena za namen spenjalne vijačne zveze, zato so bile analize vrednotene s stališča 
zmanjševanja koncentracij napetosti v vijaku. Vseeno pa so avtorji prišli do določenih 
ugotovitev, ki so relevantne za naš primer, kjer je matica kritičen element. Rezultati ne 
bodo direktno primerljivi, vendar lahko pričakujemo podoben trend učinkov sprememb. 
Analize so izvedli numerično po metodi končnih elementov, pri čemer so geometrijo 
vijaka in matice poenostavili z uporabo osno simetričnega modela. Za vrednotenje 
učinkovitosti spremenjene geometrije je bil uporabljen enotni faktor koncentracij napetosti 












Koncentracija napetosti σC v korenu navoja v točki C predstavlja skupen vpliv vseh 
napetosti združenih po Von Misesovi teoriji. Prvi korak je bil MKE analiza standardne 
geometrije. V tem primeru je to pomenilo osnosimetrično poenostavitev ISO trikotnega 
navoja M12x1,75 in standardna šestroba matica. Sledila je modifikacija geometrije in 
ocena uspešnosti preko zmanjšanja enotnega faktorja koncentracij napetosti Kt najbolj 
obremenjenega navojnega para ob konstantni osni obremenitvi B. Analize so bile izvedene 





Slika 2.15: Postopno zviševanje navojev. a) Standardna geometrija b) spremenljiva višina navoja 
vijaka c) spremenljiva višina navoja matice [15]. 
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Na sliki 2.16 so prikazani povzetki ugotovitev avtorjev. Ugotovili so, da postopno 
zviševanje višine vijaka ob najugodnejšem gradientu zmanjša Kt najbolj obremenjenega 
navoja za 8%. Naslednja ugotovitev je bila, da postopno zviševanje višine navoja matice 
ne vpliva ugodno na Kt vijaka, kljub temu da imamo v tem primeru najugodnejšo 
porazdelitev osne obremenitve (slika 2.16 b)). To pojasnjuje slika 2.17. Obremenitev boka 
najbolj obremenjenega navoja (navoj 1), se je zaradi ugodnejše porazdelitve res zmanjšala 
v primerjavi s standardnim navojem, vendar se je zaradi manjše višine navoja matice 
spremenilo prijemališče sile. Ročica sile Hbv se je v primerjavi s standardnim navojem 
povečala, s tem pa se je povečal tudi upogibni moment, ki prispeva največji delež pri 
koncentracijah napetosti (enačba (2.22), Lewisov faktor).  
 
Če prenesemo ugotovitve avtorjev na primer navojnega vretena, ko je matica kritičen 
element, lahko sklepamo, da postopno zviševanje višine navoja vijaka kljub ugodnejši osni 
porazdelitvi ni smiselno. Večja ročica Hbm bi lahko privedla celo do višjih napetosti, kot v 
primeru standardne višine navoja matice. V kolikor bi bilo potrebno, je smiselno uporabiti 
postopno zviševanje višine navoja matice, saj je v tem primeru porazdelitev osne sile 




Slika 2.16: a) Faktorji koncentracij napetosti vijaka b) porazdelitev osne obremenitve [15]. 
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2.3.1.2. Sprememba nenavojne geometrije 
S. Venkatesan in G. L. Kinzel [14] sta raziskovala vpliv sprememb nenavojne zunanje 
geometrije matice in notranje geometrije vijaka na porazdelitev osne obremenitve. Navoji 
so ostali standardni, nespremenjeni. Vijak in matica sta bila iz jekla, namenjena uporabi pri 
spenjalnih vijačnih zvezah. Analize so bile izvedene z metodo končnih elementov z 
uporabo osnosimetrične poenostavitve geometrije. Analizirali so pet različnih 
geometrijskih sprememb in variirali parametre posamezne spremembe. Kriterij 
učinkovitosti posameznih parametrov in geometrije je bil enotni faktor koncentracij 
napetosti Kt (2.30), ki so ga nato primerjali z vrednostjo standardnega modela – izhodiščno 
geometrijo. V preglednici 2.1 so zbrane geometrije vseh petih različnih oblik, pri katerih so 
variirali parametre. Ob najboljši kombinaciji parametrov so avtorji [14] dosegli izboljšavo, 
zapisano v preglednici 2.1. Izboljšava predstavlja relativno zmanjšanje koncentracij 
napetosti najbolj obremenjenega navoja v primerjavi z izhodiščno geometrijo 0. Opazimo 
lahko, da je največje zmanjšanje doseženo s hkratno kombinacijo sprememb na vijaku in 
matici (geometrija 5). Zaradi aplikacije navojnega vretena, kjer se vijak in matica gibljeta 
relativno eden na drugega, sprememb vijaka v nadaljevanju ne bomo obravnavali. 
Sprememba zunanje geometrije matice lahko prinese dodaten konstrukcijski problem glede 
prenosa momenta s pogona na matico, ki je navadno izveden tako, da je del zunanjega 
premera matice D0 oblikovan kot zobnik. Za aplikacijo navojnega vretena bi bila primerna 
geometrija 1, ki predstavlja dober kompromis med zahtevnostjo izvedbe prenosa momenta 
in deležem izboljšave. Do podobnih ugotovitev kot avtorja S. Venkatesan in G. L. Kinzel 
[14] je prišel tudi raziskovalec H. Wiegand [16], ki je dokazal, da so matice z utorom 
približno 30% trdnejše, kot standardne brez utora. 
 
Preglednica 2.1: Vpliv sprememb geometrije vijaka in matice na zmanjšanje koncentracij napetosti. 
geometrija 0 1 2 3 4 5 
skica 
      
Izboljšava / 24% 26% 30% 40% 54% 
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2.3.2. Optimizacija porazdelitve korenskih napetosti 
Krožna oblika korena navoja je standardizirana, omogoča enostavno dimenzioniranje, 
izdelavo in relativno dobro zmanjševanje koncentracij napetosti pri prehodih geometrije. 
N. L. Pedersen [13] je raziskal vpliv eliptične zaokrožitve korena navoja. V svojem delu se 
ni posvečal porazdelitvi osne obremenitve med posameznimi navoji, ampak je ob 
nespremenjeni porazdelitvi analiziral vplive različnih oblik elipse na potek in velikost 
napetosti v korenu. Analiza je bila izvedena na ISO trikotnih navojih, ki se uporabljajo pri 
spenjalni vijačni zvezi vijaka s šestrobo matico. Avtor je analize izvedel numerično po 
metodi končnih elementov s poenostavljeno osnosimetrično geometrijo vijaka in matice. 
Za vrednotenje učinkovitosti spremenjene geometrije je, tako kot ostali avtorji, uporabil 
relativno zmanjšanje enotnega faktorja koncentracij napetosti Kt (2.30) glede na izhodiščno 
geometrijo s krožno zaokrožitvijo korena.  
 
Slika 2.18 prikazuje potek napetosti oziroma faktorja Kt vzdolž krožnega loka zaokrožitve 
posameznih navojev izhodiščne geometrije. Razvidno je, da se velikost napetosti vzdolž 
korena izrazito spreminja. Optimalna geometrija korena bi imela konstantno porazdelitev 




Slika 2.18: Porazdelitev napetosti vzdolž krožnega loka izhodiščne geometrije [13]. 
 
Krožno zaokrožitev korena navoja je N. L. Pedersen nadomestil z novo eliptično obliko 
(slika 2.19), ki jo parametrično zapišemo z enačbama (2.32) in (2.33). 
𝑋 = 𝐴 cos(𝜃)
2
𝜂⁄           𝜃 ∈ [0°, 90°] (2.32) 
𝑌 = 𝐵 sin(𝜃)
2
𝜂⁄           𝜃 ∈ [0°, 90°] (2.33) 
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Slika 2.19: Nadomestitev krožne oblike zaokrožitve z eliptično. 
 
Zaradi simetrije preko Y osi (slika 2.19) lahko obravnavamo samo prvi kvadrant. A in B sta 
vrednosti polosi elipse, η pa je njen eksponent. Vrednost polosi A je konstantna, predstavlja 
razdaljo od izhodišča koordinatnega sistema do začetka boka navoja, ki je v primeru ISO 
trikotnega navoja standardna 0,25P. Glede na Y os koordinatno izhodišče postavimo na vrh 
temena nasprotnega navoja, saj bo tako sprememba zaokrožitve korena navoja še vedno 
združljiva s standardnim navojem. Vrednost polosi B ni konstantna, ampak je vrednost, ki 
jo iščemo pri optimizaciji. Zgornja vrednost polosi B je omejena z razdaljo od izhodišča 
koordinatnega sistema do presečišča podaljškov stranic bokov sosednjih navojev. V 
primeru ISO trikotnega navoja je razdalja standardna 0,25 H, kjer je H višina od presečišča 
podaljška stranic bokov sosednjih navojev do presečišča podaljška stranic obeh bokov 





Vrednost polosi elipse v smeri X osi je torej konstantna 𝐴 = 0,25𝑃, medtem ko je vrednost 





Na sliki 2.20 je za poljubno vrednost B znotraj intervala s črtkano črto vrisana elipsa, ki je 
v parametrični obliki zapisana z enačbama (2.32) in (2.33). Zaradi simetrije elipse glede na 
X in Y os je vrisana samo za prvi kvadrant, medtem ko je celotna vrisana na sliki 2.19. 
Opazimo lahko, da se geometrija elipse prekriva z geometrijo navoja. Tu prihaja do 
izpodreza bokov navoja, kar je na sliki 2.19 označeno kot rdeče območje. V izogib 
izpodrezu elipso distordiramo z rotacijo osi za vrednost kota naklona bokov ISO trikotnih 
navojev ψ=30°, kot je prikazano na sliki 2.20. 
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Slika 2.20: Distorzija elipse [13]. 
 
Distorzirano obliko elise zapišemo v enačbi (2.35) in (2.36) 
𝑋 = 𝐴 cos(𝜃)
2





𝜂⁄  tan 30°)           𝜃 ∈ [0°, 90°] (2.35) 
𝑌 = 𝐵 sin(𝜃)
2
𝜂⁄           𝜃 ∈ [0°, 90°] (2.36) 
kjer sta bili spremenljivki B in η iskani vrednosti optimizacije. Avtor N. L. Pedersen navaja 
6,3% - 8,3% zmanjšanje koncentracij napetosti ob najugodnejših vrednostih spremenljivk 
[13]. Poleg tega so bili rezultati analize robustni, torej odstopanje od optimalnih vrednosti 
B in η ni pomenilo drastičnega povečanja koncentracij napetosti. Na sliki 2.21 je prikazana 
standardna krožna zaokrožitev, to je spodnja meja sivega območja in eliptična zaokrožitev, 
kar je zgornja meja sivega območja. Dodajanje eliptične zaokrožitve je pomenilo tudi 
nekaj dodanega materiala (sivo območje), kar ni bil razlog za zmanjšanje napetosti. 
Napetosti so nižje zaradi enakomernejše porazdelitve vzdolž korena navoja, kar tudi 





Slika 2.21: Geometrija krožne in eliptične zaokrožitve [13]. 
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Slika 2.22: Potek napetosti krožne in eliptične zaokrožitve [13]. 
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3. Metodologija raziskave 
Parametrična analiza in modeliranje geometrijskih modelov je bilo izvedeno v 
programskem paketu Abaqus 6.13. Po vzoru avtorjev literature [13], [14] in [15] smo 
uporabili osnosimetrično poenostavitev geometrije vijaka in matice. Pri osnosimetričnem 
modelu smo zanemarili vpliv nagiba navojev v smeri vzpenjanja vijačnice, nadomestili 
smo jih s koncentričnimi navojnimi krogi. Avtorji navajajo, da je vpliv poenostavitve na 
rezultate zanemarljiv. Uporaba osnosimetričnega modela izrazito skrajša računski čas, kar 
je precej pomembno v primeru parametrične analize, ko imamo veliko število modelov. 
Analize so bile izvedene po metodi končnih elementov. Uporabljeni so bili trikotni končni 
elementi za analizo osnosimetrične geometrije s kvadratično aproksimacijsko funkcijo 
geometrije in primarne spremenljivke po območju elementa. Obremenitev se pri primerjavi 
rezultatov teoretičnih enačb in numeričnih rezultatov (poglavje 3.4) na navoj prenaša 
skladno s primerjano teorijo, kar je podrobneje razloženo v poglavjih 2.2.1.1 in 2.2.1.2. Pri 
parametrični analizi geometrijskih parametrov 3.1 in analizi vpliva vpetja 3.2 se z izbiro 
načina prenosa obremenitve z vijaka na matico in z izbiro vpetja približamo dejanskemu 
fizikalnemu modelu.  
 
 
3.1. Parametrična analiza 
3.1.1. Kritična točka C 
Analizirali smo vpliv geometrijskih parametrov predstavljenih na sliki 2.2 na pojav 
koncentracij napetosti σC v zaokrožitvi korena navoja matice. Zaradi velikega nabora 
geometrijskih parametrov smo se osredotočili predvsem na tiste, ki vplivajo na velikost in 
obliko navojnega dela. Konstantni parametri so bili razdelni premer matice D2=4 mm, 
debelina zunanjega plašča matice D0/2- D4/2=2 mm in zaokrožitev temena navoja vijaka 
R1=0,1P. Vrednosti spremenljivih parametrov so bile korak navoja P=1,0, P=1,5 in P=2,0, 
naklon bokov navoja ψ=5°, ψ=10° in ψ=15°, nosilna višina H1=P/2, H1=5P/8 in H1=3P/8, 
ter radij zaokrožitve korena navoja R2=0,1P in R2=0,18P. Z medsebojno kombinacijo 
parametrov dobimo 54 različnih modelov (šest setov modelov). Na sliki 3.1 je shematično 
prikazan način kombinacij parametrov prvih devetih modelov (prvi set modelov). 
Pridobljene koncentracije napetosti σC za posamezni model so bile normirane na velikost 
obremenitve, ki deluje na vijak (slika 3.2) in na obseg premera, po katerem se obremenitev 
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prenese na navoj matice. Na tak način lahko normirane koncentracije napetosti SR (3.4) 
zaradi linearno elastičnega odziva skaliramo in ocenimo σC za poljubno obremenitev in 
poljuben razdelni premer matice D2, od katerega je odvisen obseg premera dpr (2.2), po 

















Koncentracije napetosti modelov z radijem zaokrožitve R2=0,1P označimo s SRmin, 
kombinacije z radijem zaokrožitve R2=0,18P pa s SRmax. Izvedli smo interpolacijo 
normiranih vrednosti koncentracij napetosti SR posameznega seta modelov zato, da lahko 
ocenimo napetosti σC tudi za vmesne vrednosti koraka navoja P in naklona bokov ψ. 
Uporabljena je bila interpolacijska funkcija  
𝑆R(𝜓, 𝑃) = 𝑎1 + 𝑎2𝜓 + 𝑎3𝑃 + 𝑎4𝜓





kjer so aj=1:9 konstante funkcije, ki jih poiščemo iz rezultatov SR posameznega modela 
interpoliranega seta.  
Ustreznost oziroma odstopanja interpolacije koncentracij napetosti SRmin prvega seta 
modelov (slika 3.1) smo preverili s poljubno izbranimi vrednostmi koraka navoja P, 
naklona bokov ψ, razdelnega premera D2 in obremenitve navoja b. Vrednosti parametrov P 
in ψ so bile izbrane na sredini interpoliranih intervalov, saj tam pričakujemo največja 




















Preglednica 3.1: Geometrijski parametri modelov za preverjanje interpolacije. 
 model 1 model 2 
Nosilna višina H1 P/2 P/2 
Korak navoja P [mm] 1,25 1,75 
Naklon bokov ψ [⁰] 12,5 7,5 
Radij zaokrožitve R2 [mm] 0,1P=0,125 0,1P=0,175 
Radij zaokrožitve R1 [mm] 0,1P=0,125 0,1P=0,175 
Razdelni premer D2 [mm] 4,5 4,5 
Obremenitev navoja b [N] 150 150 
 
Oceno koncentracij napetosti σC iz interpoliranih vrednosti naredimo tako, da jo 
izpostavimo iz enačbe (3.1) in normiran faktor koncentracij napetosti SRmin_interp pri 
izbranem P in ψ množimo z velikostjo linijske obremenitve navoja matice (3.6). 




Po preverjanju ustreznosti interpolacije s primerjavo analitičnih rezultatov z numeričnimi 
smo pri enem geometrijskem modelu H1=P/2, P=1,5 mm in ψ=10° analizirali še odvisnost 
zmanjševanja koncentracij napetosti SR s povečevanjem radija zaokrožitve R2 znotraj 
intervala vrednosti R2=0,1P in R2=0,18P. Na ta način želimo preveriti, ali imajo vsi 
geometrijski modeli podobno odvisnost zmanjševanja koncentracij napetosti s 
povečevanjem R2 in ali lahko na podlagi analiz spreminjanja R2 pri enem modelu sklepamo 
na koncentracije napetosti pri drugih modelih. Geometrijski model smo obravnavali pri 
vmesnih vrednostih R2=0,12P, R2=0,14P in R2=0,16P, ter z vrednostmi koncentracij 
napetosti SR delili vrednost koncentracij napetosti tega modela pri R2=0,1P (SRmin). 
Kvociente, ki predstavljajo delež zmanjšanja koncentracij napetosti zaradi povečanja 
radija, smo interpolirali s kvadratično funkcijo po celotnem območju med R2=0,1P in 
R2=0,18P. Ustreznost interpolacije in predpostavke o podobni odvisnosti zmanjševanja 
koncentracij napetosti med različnimi modeli smo preverili s primerjavo z numeričnimi 
rezultati. Uporabili smo modela s parametri zapisanimi v preglednici 3.1 s to razliko, da 
smo povečali radij zaokrožitve na poljubno vrednost R2=0,15P. Koncentracije napetosti 
smo ocenili tako, da smo vrednost σC_interp pri R2=0,1P množili s kvocientom zmanjšanja 
napetosti pri izbranem R2. 
 
Na sliki 3.2 je prikazan uporabljen numerični model pri obravnavi kritične točke C. V 
teoretičnih osnovah v poglavju 2.3.1 smo zapisali, da se osna sila ne prenese enakomerno 
po vseh navojih v kontaktu. Zaradi tega smo pri analizi geometrijskih parametrov v kritični 
točki C in v nadaljevanju tudi v kritični točki A celotno osno obremenitev vijaka prenesli 
preko enega navoja na matico. S tem smo izključili možnost, da bi sprememba 
porazdelitve osne sile zaradi spreminjanja geometrijskih parametrov vplivala na rezultate 
koncentracij napetosti. Spremembe napetosti morajo biti zgolj odraz spreminjanja naštetih 
geometrijskih parametrov in ne ugodnejše oziroma manj ugodne osne porazdelitve, ki je 
obravnavana ločeno. Uporabljen je robni pogoj podprtja spodnje ploskve matice, tako da 
so onemogočeni pomiki v x in y smeri globalnega koordinatnega sistema. Mreža končnih 
elementov je takšna, kot je opisano v uvodu poglavja 3 in je zgoščena na mestih interesa, 




Slika 3.2: Uporabljen numerični model pri obravnavi kritične točke C. 
 
 
3.1.2. Kritična točka A 
Kontaktne razmere v kritični točki A smo analizirali v odvisnosti od geometrijskih 
parametrov naklona bokov ψ=5°, ψ=10°, ψ=15° in temena navoja vijaka R1=0,1 mm, 
R1=0,15 mm, R1=0,2 mm, ob konstantni vrednosti koraka navoja P=1,5 mm in nosilne 
višine H1=P/2=0,75 mm. Kontaktni tlak ni bil linearno odvisen od delujoče obremenitve, 
zato koncentracije napetosti nismo mogli normirati na velikost obremenitve b in premer 
prijemališča dpr, kot smo to storili v primeru kritične točke C. Za primerjavo rezultatov 
absolutnih vrednosti kontaktnega tlaka so bili vsi geometrijski modeli obremenjeni z enako 
osno silo vijaka ob enakem premeru prijemališča sile na navoju matice dpr. Uporabljen je 
bil enak numerični model kot pri obravnavi kritične točke C, s tem, da smo območje 
kontakta vijaka in matice razdelili na podobmočja in uporabili strukturiran način mreženja, 









Slika 3.4: Podroben prikaz mreže na mestu kontakta vijaka in matice. 
 
 
3.2. Vpliv vpetja na porazdelitev osne sile 
Pri spenjalnih vijačnih zvezah nimamo možnosti za spremembo mesta podprtja matice. 
Matica je vedno podprta na spodnji ploskvi z elementi, ki jih spenjamo, tako kot smo 
uporabili pri parametrični analizi 3.1. V primeru navojnega vretena, ko matica opravlja 
rotacijsko gibanje, je navadno na matico natisnjen zobnik, lahko pa sta matica in zobnik en 
kos iz istega materiala. Podpremo lahko torej tudi ploskev zobnika. Analizirali smo devet 
različnih modelov, pri katerih smo spreminjali mesto vpetja. Vsi modeli imajo enako 
navojno geometrijo, ki smo jo določili glede na rezultate analiz koncentracij napetosti v 
kritični točki C, omejitve dolžin matice na približno 10 mm in željo po čim višjem 
izkoristku ob izpolnjevanju pogoja samozapornosti. Nenavojna geometrija matice D2 in 
debelina plašča (D0-D4) sta bili za vse modele enaka.  
 
Porazdelitev osne sile vijaka B po navojih v kontaktu smo ocenili s primerjavo faktorjev 
koncentracij napetosti Kt (2.30) v korenu posameznih navojev matice. Enaka vrednost Kt bi 
pomenila, da so vsi navoji enako obremenjeni, in da se je osna sila B razporedila 
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enakomerno po navojih v kontaktu. Na sliki 3.5 in sliki 3.6 so prikazani različni načini 
vpetja, ki smo jih uporabili pri analizi razporeditve osne sile. Vpetja 1, 2 in 3 predstavljajo 
različne načine podprtja v primeru, ko imamo samo matico brez natisnjenega zobnika. 
Vpetja 4, 5 in 6 predstavljajo različne načine vpetja, ko sta matica in zobnik (Z) en kos iz 




Slika 3.5: Prikaz vpetij 1, 2, 3, 4, 5 in 6 za analizo vpliva vpetja na porazdelitev osne sile. 
 
Običajno tako dolg zobnik ni potreben, zato pri vpetjih 7, 8 in 9 (slika 3.6) predpostavimo 
dolžino zobnika za 1/3 dolžine matice. Geometrija zobnika je pri vseh vpetjih izbrana zelo 
grobo, saj podrobnejše modeliranje zobnika pri analizi vpliva vpetja na obremenitev 
posameznih navojev ni smiselno. Posamezni navoji so oštevilčeni kot je prikazano na sliki 








3.3. Izbira materiala 
Predpostavljen je linearno elastičen materialni odziv tako vijaka kot tudi matice. Vijak je iz 
navadnega jekla z modulom elastičnosti 210.000 MPa in Poissonovim količnikom 0,30. 
Matica je iz kompozitnega materiala s polimerno matrico iz polioksimetilena (POM), tej je 
dodano 20 % steklenih delcev. Podatki o materialu, iz katerega je matica, so pridobljeni pri 
proizvajalcu tovrstnih kompozitov DuPont [6]. Matica ima modul elastičnosti 4.800 MPa 
in Poissonov količnik 0,35. Večina analiz je bila izvedenih brez upoštevanja koeficienta 
trenja, vseeno pa smo obravnavali tudi njegov vpliv.  
 
 
3.4. Primerjava preračunov in eksperimentalnih 
rezultatov 
3.4.1. Heywoodova enačba 
V poglavju 2.2.1.1 smo omenili, da Heywoodova enačba omogoča grobo oceno 
napetostnega stanja, vsekakor pa so odstopanja pri trapeznih oblikah navojev prevelika, da 
bi jo uporabili pri parametrični analizi. T. Udoguchi [8] povzema, da so rezultati za 
Whitworthov navoj v skladu z numeričnimi rezultati. Cevni navoj se sicer ne uporablja v 
aplikaciji navojnega vretena, uporabili smo ga samo za prikaz izračuna. Obenem pa lahko 
v primeru ujemanja rezultatov tudi potrdimo ustreznost našega numeričnega modela. Slika 
3.7 prikazuje obremenitev in robna pogoja cevnega navoja, v tem primeru gre sicer za 
vijak. Obremenitev boka navoja b je točkovna oziroma linijska. Ta se enakomerno 
porazdeli po celotnem obsegu premera, na katerem deluje. Prijemališče sile je na polovici 
nosilne višine H1. Sredinski navoj smo obremenili zato, da se izognemo robni motnji. 
Robni pogoj pomika se nanaša na celotno spodnjo ploskev in je enak nič v x in y smeri 




Slika 3.7: Numerični model cevnega navoja, obremenitev po Heywoodovi teoriji. 
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V preglednici 3.2 so zbrani geometrijski podatki uporabljeni za izračun napetosti zaradi 
obremenitve boka navoja po Heywoodovi enačbi in numerična vrednost največje napetosti 
po Misesu, ki se pojavi v zaokrožitvi korena navoja – σsMKE (slika 3.8).  
 



















W1'' 1,479 31,173 0,984 27,5 0,799 0,317 0,689 28,8 
 
Izračun po Heywoodu za obremenitev b=1000 N, geometrijske podatke vstavimo v enačbo 
(2.21). 














 sin 27,5)) 
1000
𝜋 31,173
= 29,3 [MPa] 
(3.4) 
Na sliki 3.8 so prikazane konture napetosti na zaokrožitvi korena cevnega navoja, 
označena je tudi točka C1 kjer bi se po Heywoodovi teoriji (poglavje 2.2.1.1) pojavila 
največja napetost. Vidimo lahko, da predviden položaj točke C1 (slika 2.11) dobro sovpada 
z numeričnim. Tudi rezultata napetosti σsMKE in σsHey sta podobna, s čimer smo potrdili 
ustreznost Heywoodove enačbe za izračun napetosti, ki so posledica obremenitve boka 








3.4.2. Nueberjeva enačba 
Obravnavali smo različne geometrije navojev in analizirali spremembe pri nastanku 
koncentracij napetosti, ki so posledica samo osne obremenitve. Iz numeričnih rezultatov 
koncentracij napetosti σa smo izračunali faktorje koncentracij napetosti Kt2 z enačbo (2.26). 
Rezultate smo nato primerjali z analitično pridobljenimi vrednostmi po Nueberjevi enačbi 
(2.23). Obravnavali smo različne oblike trapeznih navojev, dodatno pa še ISO trikotne 
navoje. Trapezne navoje smo obravnavali pri treh različnih korakih P=1,0, P=1,5 in P=2,0. 
Nakloni bokov navoja so bili ψ=15° (standardno za trapezni navoj), ψ=5° (modificiran 
kvadratni navoj) in vmesna vrednost ψ=10°. Nosilna višina je bila standardna H1=P/2, 
povečana H1=5P/8 in zmanjšana H1=3P/8. Začetni oziroma minimalni radij zaokrožitve 
korena navoja je bil R2=0,1P, največji R2=0,18P pa predstavlja vrednost, pri kateri se 
zaokrožitev tangentno dotika dveh sosednjih bokov. Na sliki 3.9, sliki 3.10 in sliki 3.11 je 
prikazana primerjava faktorjev koncentracij napetosti Kt2 med numerično pridobljenimi 
vrednostmi (MKE, označeni z odtenki rdeče) in vrednostmi izračunanimi po Nueberjevi 
enačbi (analitično, označeni z odtenki modre). Ugotovljena so bila večja odstopanja med 
rezultati. Numerični rezultati Kt2 so skoraj enakih vrednosti neodvisno od geometrijskih 
parametrov in radijev zaokrožitve. Povzamemo lahko, da geometrija pri trapeznih navojih 
le malo vpliva na velikost koncentracij napetosti zaradi osne obremenitve. Povečevanje 
radija zaokrožitve R2 do vrednosti, pri kateri se zaokrožitev tangentno dotika dveh 














Slika 3.11: Primerjava rezultatov trapezni navoj ψ=15°. 
 
 
Dodatno smo obravnavali še ISO trikotni navoj pri treh različnih korakih navoja. Višino 
navoja smo povečevali proporcionalno s korakom, kot je določeno s standardom. Naklon 
bokov navoja ψ in začetna vrednost radija zaokrožitve R2 sta standardna. Na sliki 3.12 je 
prikazana primerjava numeričnih in analitičnih rezultatov Kt2, kjer opazimo boljše 
ujemanje kot pri trapeznih navojih. Rezultati obeh metod nakazujejo enak trend upadanja 




Slika 3.12: Primerjava rezultatov ISO trikotni navoj ψ=30°. 
 
 
Numerične vrednosti Kt2 so se za vse geometrije trapeznih navojev gibale okoli 1,9. Pri 
ISO trikotnih so bile za standardno zaokrožitev korena navoja okoli vrednosti 2,5. Slednje 
verjetno pojasni odločitev, da se dandanes Nueberjeva enačba ne uporablja pogosto, ampak 
je določena enotna vrednost Kt2=2,5, neodvisno od vrste navoja (poglavje 2.2.1.2). 
 
 
3.4.3. Rezultanta napetosti 
Preverili smo ustreznost enačbe za izračun rezultante napetosti σC. Kot smo omenili v 
poglavju 2.2.1.3, enačba združi napetosti nastale zaradi osne obremenitve σa in napetosti 
nastale zaradi obremenitve boka navoja σs. Iz preverjanja Nueberjeve enačbe vemo, da je 
za standarden trapezni navoj enak faktor koncentracij napetosti Kt2=2, kar pomeni, da se ob 
osni obremenitvi 5 MPa pojavi napetost v korenu navoja 10 MPa. Ločeno obremenimo še 
bok navoja za pridobitev vrednosti σs (slika 3.13 a)). Obe vrednosti nato seštejemo z 
uporabo enačbe (2.27) ter primerjamo z numerično vrednostjo (preglednica 3.3) napetosti 
pri obeh obremenitvah hkrati (slika 3.13 b) in c)).  
Preglednica 3.3: Numerični rezultati napetosti posameznih obremenitev in rezultante. 
obremenitev slika 3.13 a) slika 3.13 b) slika 3.13 c) 
σs [MPa] 61 61 61 
σa [MPa] 0 10 10 
σC [MPa] 61 69 55 
 






= 0,46 [/] (3.5) 
Z enačbo (2.27) iz numeričnih vrednosti napetosti za posamezno obremenitev sedaj 




𝜎𝐶 = 10 +
61
1 + 0,46 (
10
61)
= 67 [MPa] (3.6) 
𝜎𝐶 = −10 +
61
1 + 0,46 (
−10
61 )
= 56 [MPa] (3.7) 
Opazimo, da so rezultati analitične rezultante podobni numeričnim vrednostim. Kot smo 
omenili v poglavju 3.4.3, se v kritični točki C res pojavi manjša napetost v primeru tlačne 




Slika 3.13: Primerjava rezultatov rezultante napetosti. a) obremenitev boka navoja, b) obremenitev 




4. Rezultati in diskusija 
4.1. Parametrična analiza 
4.1.1. Kritična točka C 
Normirane in interpolirane vrednosti rezultatov koncentracij napetosti (SR) v odvisnosti od 
koraka navoja, naklona bokov navoja ter radija zaokrožitve korena smo prikazali ločeno za 
vsako vrednost nosilne višine posebej. Na sliki 4.1 so prikazani rezultati za vrednost 
standardne nosilne višine H1=P/2, na sliki 4.2 za povečano nosilno višino H1=5P/8 ter na 
sliki 4.3 za zmanjšano vrednost nosilne višine H1=3P/8. Na vsaki sliki sta prikazani dve 
interpolacijski površini. Zgornja SRmin z večjimi vrednostmi pripada geometrijskim 
modelom z manjšim radijem zaokrožitve R2=0,1P, medtem ko spodnja SRmax pripada 
modelom z večjim radijem zaokrožitve R2=0,18P.  
 
Vrednosti koncentracij napetosti so manjše pri večjem koraku navoja. Do tega pride zaradi 
večje širine korenskega dela navoja. Na širino navoja vpliva tudi naklon bokov, zato z 
njegovim povečevanjem znižujemo koncentracije napetosti. Večji radij zaokrožitve R2 
pripomore k ugodnejšemu poteku silnic na mestih geometrijskih prehodov. Opazimo, da so 
vrednosti in potek interpolacijskih površin za vse tri vrednosti nosilne višine enake. V 
kolikor bi veljale predpostavke o porazdelitvi bočne sile iz poglavja 2.2.2.1, potem bi 
zaradi daljše ročice prijemališča sile do korena navoja pri povečani nosilni višini 
pričakovali večje vrednosti koncentracij napetosti. V obravnavanem primeru je bilo zaradi 
izrazite razlike v togosti materialov vijaka in matice prijemališče sile pri vseh nosilnih 
višinah na istem mestu – na koncu nosilne višine navoja vijaka dpr. Navoj matice ima 
premajhno togost, da bi upognil navoj vijaka in prestavil prijemališče sile proti sredini 
navoja, kot je to za vijačne zveze predvideval D. G. Sopwith (slika 2.13). Z drugimi 
besedami, del navoja matice, ki je nad prijemališčem sile, ni relevanten, saj ostaja 
neobremenjen. Lokacija prijemališča sile blizu korena navoja matice je s stališča korenskih 
napetosti ugodna zaradi kratke ročice delovanja. Po drugi strani pa se obremenitev ne 
porazdeli po celotni nosilni višini, kar vodi k višjemu kontaktnemu tlaku, ki je komentiran 
v naslednjem poglavju. 
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Slika 4.2: Interpolacija normiranih rezultatov koncentracij napetosti za povečano nosilno višino. 
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Slika 4.3: Interpolacija normiranih rezultatov koncentracij napetosti za zmanjšano nosilno višino. 
 
 
Na sliki 4.4 so prikazana prijemališča sile za različne vrednosti nosilne višine. Prijemališče 
je označeno s črno piko. Njegova lega glede na koren navoja matice je neodvisna od 
nosilne višine. Velikost ročice delovanja sile do korena navoja matice je v primeru izrazito 




Slika 4.4: Položaj prijemališča sile. a) Standardna nosilna višina, b) povečana nosilna višina, c) 
zmanjšana nosilna višina.  
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Ustreznost interpolacije smo preverili tako, da smo z uporabo enačbe (3.3) za geometrijo 
modelov v preglednici 3.1 in poljubno obremenitev b=150 N ocenili vrednost koncentracij 
napetosti, ki se pojavijo. Vrednost za model 1 in model 2 nato primerjamo z numerično 
vrednostjo. Model 1 in model 2 imata standardno nosilno višino in radij zaokrožitve korena 
R2=0,1P, zato normirano vrednost koncentracij napetosti SRmin poiščemo iz zgornje 
površine na sliki 4.1. V matematični zapis interpolacijske površine (4.1) 
𝑆Rmin(𝜓, 𝑃) = 18,7933 − 12,8234 𝑃 + 2,7108 𝑃
2 − 0,4743 𝜓 + 0,2625𝑃 𝜓
− 0,0459 𝑃2𝜓 + 0,0025 𝜓2 + 0,0002 𝑃𝜓2 + 0 𝜓2𝑃2 (4.1) 




′5,1′25) = 4,71 [1/mm] (4.2) 
𝑆Rmin(7
′5,1′75) = 𝑆R_interp_2(7
′5,1′75) = 3,65 [1/mm] (4.3) 
Iz geometrijskih podatkov (preglednica 3.1) z enačbo (2.2) izračunamo premer, na katerem 
se konča nosilna višina vijaka, ki je hkrati tudi prijemališče sile (slika 4.4) dpr za model 1 
in model 2. 
𝑑pr1 = 4,5 +
1,25
2
− 2 0,125 (1 − sin 12,5) = 4,93 [mm] (4.4) 
𝑑pr2 = 4,5 +
1,75
2
− 2 0,175 (1 − sin 7,5) = 5,07 [mm] (4.5) 
Normirane vrednosti koncentracij napetosti nato množimo z velikostjo linijske 
obremenitve, enačba (3.3). 
𝜎C_interp_1 = 4,71 
150
𝜋 4,93
= 45,6 [MPa] (4.6) 
𝜎C_interp_2 = 3,65 
150
𝜋 5,07
= 34,4 [MPa] (4.7) 
Na sliki 4.5 in sliki 4.6 so prikazane konture in numerični rezultati koncentracij napetosti 
za model 1 σC_MKE_1=45 MPa in model 2 σC_MKE_2=35 MPa. 
 
Med rezultati dobljenimi z interpolacijo (σC_interp_1, σC_interp_1) in numeričnimi rezultati 
(σC_MKE_1, σC_MKE_2) je malo odstopanja, iz česar sklepamo na ustreznost celotne metode 
normiranja napetosti in interpolacije.  
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Slika 4.6: Numerični rezultati koncentracij napetosti modela 2 za preverjanje interpolacije. 
 
 
Kot je opisano v poglavju 4.1.1, smo en geometrijski model obravnavali pri vmesnih 
vrednostih radija zaokrožitve R2=0,12P, R2=0,14P in R2=0,16P, ter z vrednostmi 
koncentracij napetosti SR delili vrednost koncentracij napetosti tega modela pri R2=0,1P 
(SRmin). Interpolirane vrednosti kvocientov, ki predstavljajo delež zmanjšanja koncentracij 
napetosti zaradi povečanja radija, so prikazane na sliki 4.7. Napetosti σC_interp_1, σC_interp_1 
(model 1, 2) množimo s kvocientom zmanjšanja koncentracij napetosti za R2=0,15P, 
katerega vrednost odčitamo iz grafa na sliki 4.7. 
𝜎C_interp_1_0,15R2 = 45,6 0,87 = 39,7 [MPa] (4.8) 
𝜎C_interp_2_0,15R2 = 34,4 0,87 = 29,9 [MPa] (4.9) 
Numerični vrednosti koncentracij napetosti za model 1 in 2 z radijem zaokrožitve 
R2=0,15P sta σC_MKE_1_0,15R2=39 MPa in σC_MKE_2_0,15R2=30 MPa (slika 4.8, slika 4.9). S 
primerjavo rezultatov ugotovimo, da so ti ponovno podobni, prav tako je podobna tudi 
odvisnost zmanjševanja koncentracij napetosti od radija zaokrožitve med posameznimi 
modeli, saj bi drugače bila odstopanja večja.  
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Slika 4.8: Numerični rezultati koncentracij napetosti modela 1 za preverjanje odvisnosti 




Slika 4.9 Numerični rezultati koncentracij napetosti modela 2 za preverjanje odvisnosti 
zmanjševanja koncentracij napetosti. 
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4.1.1.1. Vpliv trenja 
Tribološki vplivi sicer niso predmet obravnave v nalogi, vendar vseeno omenimo njihov 
vpliv na pojav koncentracij napetosti v kritični točki C. Slika 4.10 prikazuje potek 
napetosti vzdolž radija zaokrožitve R2 za poljubno izbrano geometrijo in poljubno 
obremenitev v pogojih brez trenja med vijakom in matico. Poleg tega prikazuje potek 
napetosti za isto geometrijo in obremenitev, ko je Coulombov koeficient trenja μ=0,2. 
Označeno je tudi, kje bi se po Heywoodovi teoriji pojavila največja napetost (na 30⁰ loka 
zaokrožitve merjeno od boka navoja), kar je v dobrem soglasju z numeričnim potekom na 
sliki 4.10. Trenje na samo porazdelitev napetosti nima posebnega vpliva, kar navaja tudi N. 





Slika 4.10: Porazdelitev napetosti vzdolž zaokrožitve. 
 
 
4.1.2. Kritična točka A 
Že pri analizi koncentracij napetosti v točki C smo lahko sklepali, da gre za neugodne 
kontaktne razmere. Neodvisno od geometrije navoja se je osna obremenitev z vijaka 
prenašala v ozkem pasu okoli konca nosilne višine vijaka na bok navoja matice (slika 4.4). 
Tako je večji del nosilne višine ostal neizkoriščen.  
 
Na sliki 4.11 so prikazani rezultati – največja absolutna vrednost kontaktnega tlaka, ki se 
pojavi pri posameznem modelu z geometrijskimi parametri ψ, R1. Pri vseh modelih je bil 
vijak obremenjen s poljubno osno silo b=40 N. Presenetljivo je, da se pri modelih z večjim 
naklonom kotov pojavi manjši kontaktni tlak. Nasprotno bi, glede na graf s slike 2.7, 
sklepali, da se bo kontaktni tlak zaradi večje normalne sile povečeval z naklonom bokov 
navoja. Sklepamo lahko, da je pri deformaciji prileganje temena navoja vijaka boku navoja 
matice boljše pri večjih naklonskih kotih ψ. Boljše prileganje se odraža v večji kontaktni 
površini in manjšemu kontaktnemu tlaku. Iz rezultatov lahko povzamemo, da povečevanje 
zaokrožitve temena vijaka R1 ni najbolj učinkovit način zmanjševanja koncentracij 
napetosti. Radij zaokrožitve R1=0,2 mm, ki je pri izbranem koraku skoraj največja možna 
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zaokrožitev, kontaktnega tlaka drastično ne zmanjša v primerjavi z polovico manjšim 
R1=0,1 mm. Zaradi tega so predlogi za optimalnejšo geometrijo matice usmerjeni tudi v 




Slika 4.11: Vpliv radija zaokrožitve temena vijaka R1 in naklona bokov na kontaktni tlak.  
 
 
Na sliki 4.12 je prikazana odvisnost povečevanja kontaktnega tlaka v kritični točki A v 
odvisnosti od osne obremenitve vijaka. Analizirani modeli so imeli različen naklon bokov 
ψ in enak korak navoja P=1,5 mm ter zaokrožitev temena navoja vijaka R1=0,15 mm. 
Vijak je bil obremenjen z osno silo b=10, 2b=20, 3b=30 in 4b=40 N. Pri vseh modelih 
opazimo enak trend nelinearne odvisnosti kontaktnega tlaka od osne obremenitve. Zaradi 
vtiskovanja zaokrožitve temena vijaka v ravni del nosilne višine matice, se ob povečani 
obremenitvi poveča tudi kontaktna površina. Ker je kontaktna površina funkcija 
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4.1.2.1. Vpliv trenja 
Na sliki 4.13 je izrisan potek kontaktnega tlaka vzdolž nosilne višine matice za poljubno 
izbrano geometrijo v pogojih brez trenja ter potek kontaktnega tlaka za isto geometrijo in 
obremenitev, ko je Coulombov koeficient trenja μ=0,2. Vpliv trenja na kontaktni tlak je z 
uporabnega vidika zanemarljiv. Na mestu prijemališča sile je očiten izrazit porast 
kontaktnega tlaka, medtem ko ostaja skoraj polovica nosilne višine neobremenjena. Pri 
predlogih za optimalnejšo geometrijo matice iščemo predvsem načine, kako povečati 




Slika 4.13: Porazdelitev kontaktnega tlaka vzdolž boka navoja matice. 
 
 
4.2. Vpliv vpetja na porazdelitev osne sile 
Na podlagi rezultatov analiz napetosti v kritični točki C (slika 4.1) smo določili navojno 
geometrijo modelov (slika 3.5, slika 3.6) za analizo vpliva vpetja na porazdelitev osne sile. 
Odločili smo se za korak navoja P=1,5 mm, saj je bilo zmanjšanje napetosti v korenu 
največje med korakom P=1,0 in P=1,5 mm (slika 4.1). Prav tako nam ob omejitvi dolžine 
matice (poglavje 3.2) izbran korak omogoča zadostno število navojev (med šest in deset 
[13]). S sedmimi navoji izbranega koraka in nekaj dodatnega materiala na začetku in 
koncu, je dolžina matice 11,5 mm. Radij zaokrožitve korena matice je, na podlagi 
rezultatov zmanjševanja koncentracij napetosti (slika 4.7), izbran največji mogoči 
R2=0,18P. Naklon bokov navoja ψ=10⁰ in zaokrožitev vrha navoja vijaka R1=0,1 mm smo 
izbrali brez posebne utemeljitve. Nenavojni geometrijski parametri so ostali enaki kot pri 
parametrični analizi D2=4, D0-D4=4 (poglavje 3.1.1).  
 
Izkoristek navojnega vretena z enojno vijačnico in izbranimi geometrijskimi parametri je, 







= 0,11937 [/] 
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𝜂 =
cos 10 − 0,2 0,11937
cos 10 + 0,2 0,11937−1
= 0,361 [/] 
Oziroma, z uporabo dvojne vijačnice in upoštevanjem dejanskega prijemališča sile (slika 
4.4), ki ga izračunamo z enačbo (2.2). 
𝑑pr = 4 +
1,5
2




= 0,20832 [/] 
𝜂 =
cos 10 − 0,2 0,20832
cos 10 + 0,2 0,20832−1
= 0,485 [/] 
Z uporabo dvojne vijačnice se približamo največjemu mogočemu izkoristku, pri katerem 
vreteno še izpolnjuje pogoj samozapornosti (2.16).  
 
Na sliki 4.14 so prikazane vrednosti koncentracij napetosti za primere vpetij 1, 2 in 3 
(prikazani na sliki 3.5). Pri vpetju 1 in 2 so bile največje razlike med najbolj in najmanj 
obremenjenim navojem. Podpori se ne razlikujeta bistveno ena od druge, razen tega, da je 
v primeru vpetja 1 reakcijska sila tlačna, pri vpetju 2 pa natezna. Vpetje 3 omogoča dobro, 
enakomerno obremenitev vseh navojev, vendar je konstrukcijska izvedba v primeru 
rotirajoče matice težko izvedljiva. Vpetje celotnega zunanjega plašča bi bilo primerno, 





Slika 4.14: Faktor koncentracij napetosti posameznega navoja matice za vpetje 1, 2 in 3. 
 
 
Na sliki 4.15 so prikazane vrednosti koncentracij napetosti za primere vpetij 4, 5 in 6 
(prikazani na sliki 3.5). Pri vseh treh vpetjih se pojavi tlačna reakcijska sila, razlikujejo se 
zgolj po dolžini podprtja. V primeru vpetja 4 je podprta celotna stranska ploskev. Pri 
vpetju 5 je podprta samo zunanja polovica stranske ploskve oziroma samo dodatek 
materiala, ki predstavlja zobnik. Vpetje 6, ko je podprta samo zunanja polovica zobnika, 
omogoča prosto deformacijo navojnega dela, kar posledično, skupaj z izrazito manjšo 
togostjo od vijaka, rezultira k skoraj enakomerni obremenitvi vseh navojev. 
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Slika 4.15: Faktor koncentracij napetosti posameznega navoja matice za vpetje 4, 5 in 6. 
 
 
Na sliki 4.16 so prikazane vrednosti koncentracij napetosti za primere vpetij 7, 8 in 9 
(prikazani na sliki 3.6). Opazimo lahko, da se v primeru, ko je togost matice večja na 
mestu vpetja in prijemališča sile (vpetje 7), na začetne navoje prenese večji del osne 
obremenitve. V primeru, ko je togost začetnega dela matice manjša, se na začetne navoje 
prenese manj obremenitve (vpetje 9). V primeru tlačne obremenitve vijaka, ko je osna 
podpora na nasprotni ploskvi, je vpetje 8 omogočalo enako enakomerno obremenitev 
navojev, medtem ko je bil pri vpetju 9 porast napetosti. Na sliki 4.17 je prikazan potek 
kontur napetosti matice v primeru tlačne osne obremenitve vijaka. V primeru vpetja 8 je iz 
poteka napetosti razvidno, da se obremenitev enakomerno prenese po posameznih navojih, 
medtem, ko pri vpetju 9 ostane prvi navoj manj obremenjen, medtem ko navoji na mestu 




Slika 4.16: Faktor koncentracij napetosti posameznega navoja matice za vpetje 7, 8 in 9. 
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Za nadaljnjo obravnavo izberemo vpetje 8 kot primeren način vpetja navojnega vretena, ko 
osna sila vijaka deluje v obeh smereh.  
 
 
4.3. Predlogi za optimalnejšo geometrijo vretena 
V prejšnjem poglavju 4.2 smo glede na rezultate parametrične analize in omejitve zapisane 
v poglavju 3.2 določili geometrijo matice. Prav tako smo na podlagi rezultatov 
porazdelitve osne sile izbrali primeren način vpetja. To je naša izhodiščna geometrija (slika 
4.18 a)) pri iskanju optimalnejše geometrije. Razlika je v tem, da smo povečali radij 
zaokrožitve vrha vijaka na skoraj največji možni da smo znižali kontaktni tlak, kolikor je 
to mogoče. Kot smo zapisali v poglavju 4.1.2, večji radij zaokrožitve temena navoja vijaka 
R1 in večji naklon bokov ψ pripomoreta k nižjemu kontaktnemu tlaku, vseeno pa ostaja 
velik del nosilne višine neobremenjen. V tem poglavju predstavimo dva načina, kako 
izraziteje povečati kontaktno površino. Za primerljivost rezultatov smo pri vseh 
analiziranih modelih vijak obremenili s poljubno osno silo B=283 N. To smo storili zaradi 
nelinearne odvisnosti obremenitve in kontaktnega tlaka. Obremenitev je na vijak delovala 
natezno in tlačno. Pri natezni obremenitvi so se pri vseh modelih pojavile višje vrednosti 
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kontaktnega tlaka, zato prikazujemo samo te vrednosti za najbolj obremenjen navoj. Na 
sliki 4.19 (geometrija a)) je izrisan potek kontaktnega tlaka izhodiščne geometrije. Ta na 
mestu prijemališča sile (slika 4.4) močno poraste, medtem, ko ostaja večji del boka matice 
neobremenjen. Kot smo omenili, opazimo visok porast napetosti na mestu tangentnega 
stika zaokrožitve navoja vijaka z nosilno višino dpr, medtem ko ostaja večji del boka 
matice neobremenjen. Največja vrednost kontaktnega tlaka izhodiščne geometrije je 
približno 70 MPa. Na sliki 4.18 b) je prikazan prvi način zmanjševanja kontaktnega tlaka. 
Matica ima naklonski kot bokov za 0,25⁰ manjši od vijaka. S tem dosežemo, da temenski 
del navoja matice, ki sicer ostane neobremenjen, pride prvi v stik z bokom vijaka, ki ga 
zaradi svoje večje togosti upogne. Temenu matice smo dodali enako zaokrožitev kot jo ima 
vijak. Na sliki 4.19 (geometrija b)), kjer je prikazan potek kontaktnega tlaka, opazimo dva 
vrhova kontaktnega tlaka. Prvi, manjši vrh, je stik zaokrožitve vijaka z bokom matice in 
drugi, višji vrh, je stik zaokrožitve temena navoja matice z bokom navoja vijaka. Vmesno 
področje je kontakt ravnih delov nosilnih višin vijaka in matice. Največja vrednost 
kontaktnega tlaka je približno 50 MPa. Način zmanjševanja kontaktnega tlaka z različnimi 
vrednostmi naklonov bokov se je izkazal za učinkovitega, vendar se pojavi vprašanje 
praktične izvedljivosti. Namreč, naklonska razlika 0,25⁰ lahko predstavlja izziv pri 
tehnologiji izdelave in jo tudi podraži. Poleg tega v primeru, ko je naklonska razlika 
prevelika, imamo stik samo na zgornjem delu navoja matice. To pomeni, da se pojavi še 
višji tlak kot v primeru geometrije a), saj se obremenitev navoja matice porazdeli na 




Slika 4.18: Izhodiščna geometrija a) in prva optimalnejša geometrija b). 
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Slika 4.19: Primerjava poteka kontaktnega tlaka. 
 
 
Primer robustnejše rešitve je geometrija c) prikazana na sliki 4.20. Izkazalo se je namreč, 
da najučinkoviteje povečamo kontaktno površino tako, da je prijemališče sile znotraj 
zaokrožitve korena matice. To storimo tako, da zgornji del nosilne višine matice, ki ostaja 
neobremenjen, skrajšamo, in za isto vrednost povečamo korenski polmer vijaka, tako da 
zaokrožitev temena navoja vijaka nalega na koren navoja matice. Vrh navoja vijaka in 
zaokrožitev korena matice morata imeti enak radij zaokrožitve. Poudariti je potrebno še, da 
se geometrija matice c) ne razlikuje od geometrije  matic a) in b), razen skrajšane nosilne 
višine. Porazdelitev kontaktnega tlaka od začetka zaokrožitve korena matice proti 
simetrijski osi vijaka prikazuje slika 4.21. Največja vrednost kontaktnega tlaka je približno 
27 MPa. S tem ukrepom smo iz začetnih 70 MPa izrazito zmanjšali kontaktni tlak, pri 
čemer smo ohranili geometrijo matice nespremenjeno. Prav tako nismo negativno vplivali 
na porazdelitev obremenitve po posameznih navojih. Korenske napetosti posameznih 




Slika 4.20: Kotirana predlagana optimalnejša geometrija c). 
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Slika 4.22: Primerjava korenskih napetosti posameznih navojev. 
  






Raziskovanje geometrijskih parametrov navojnega vretena nas je vodilo do dizajna matice, 
ki zaradi boljše izkoriščenosti materiala zagotavlja daljšo življenjsko dobo aktuatorja brez 
povečevanja stroškov ali žrtvovanja njegove funkcionalnosti. Za ta namen lahko zapišemo, 
da smo v okviru magistrske naloge: 
1) dokazali omejenost natančnosti izračuna koncentracij napetosti v korenu navoja z 
uporabo analitičnih metod glede na obliko navoja; 
2) pokazali, da so kontaktne razmere na stiku boka navoja vijaka in matice drugačne, kot 
jih predvideva teorija spenjalnih vijačnih zvez; 
3) zapisali in preverili odvisnost pojava koncentracij napetosti v korenu navoja matice od 
geometrijskih parametrov;  
4) pokazali nelinearno odvisnost med naraščanjem kontaktnega tlaka in osno 
obremenitvijo; 
5) analizirali več načinov vpetja matice in s stališča pojava korenskih koncentracij 
napetosti ter konstrukcijske izvedbe izbrali najprimernejšega za aplikacijo navojnega 
vretena. Pri izbranem vpetju je bila največja vrednosti enotnega faktorja koncentracij 
napetosti Kt=0,3, medtem ko se pri ostalih vpetjih pojavijo do dvakrat večje vrednosti 
Kt=0,6;  
6) predlagali in ovrednotili dva načina konstrukcijske izvedbe za zmanjševanje 
kontaktnega tlaka. Pri eni konstrukcijski izvedbi smo dosegli zmanjšanje kontaktnega 
tlaka iz začetnih 70 na 27 MPa; 
7) pokazali, da je pomik zaokrožitve temena navoja vijaka v koren navoja matice 
najučinkovitejši način zmanjševanja kontaktnega tlaka. Taka konstrukcijska rešitev je 
značilna tudi za ostale proizvajalce navojnih vreten. 
 
 
Predlogi za nadaljnje delo 
 
V okviru magistrske naloge smo pridobili znanje in razumevanje o tem, kako geometrijski 
parametri vplivajo na pojav koncentracij napetosti v matici navojnega vretena. Nadaljnje 
delo bi vključevalo konstrukcijo matice za določeno velikost obremenitve ob upoštevanju 
dopustnih napetosti izbranega polimernega materiala. Konstrukcija matice bi združevala 
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ugotovitve iz magistrske naloge kot tudi konstrukcijske omejitve, ki se pojavijo pri 
implementaciji navojnega vretena v aktuator. Na koncu bi izvedli življenjski test in 
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